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Résumé 
 
Les transmissions par courroie poly-v (striées), utilisées notamment pour 
l’entraînement des accessoires d’un moteur automobile, sont généralement 
équipées d’un galet tendeur afin de réduire les vibrations et de garantir une 
tension minimum suffisante. Deux types de tendeurs peuvent être utilisés, ils 
diffèrent par la façon dont est généré l’amortissement : le premier, dit 
‘mécanique’ utilise le frottement sec ; le second, dit ‘hydraulique’ est équipé d’un 
amortisseur. Les deux sont équipés de ressorts de rappel (torsion ou compression). 
Leur caractérisation expérimentale par des courbes effort–déflection met en 
évidence des comportements non linéaires différents. L’étude expérimentale 
d’une transmission pour les 2 types de tendeurs et un tendeur fixe permet 
d’identifier la contribution de chacun à la dynamique de l’ensemble. La 
transmission est composée de 4 poulies dont le tendeur reliées par une courroie. 
Les mesures de vitesses, de vibrations de courroie, de couples et d’effort sont 
basées sur le principe d’échantillonnage angulaire. Les résultats obtenus montrent 
que l’utilisation de tendeurs diminue et sature l’amplitude des vibrations 
longitudinales, décale les zones d’instabilités des vibrations transverses vers des 
fréquences plus hautes et limite le glissement poulie - courroie. 
 
Mots Clefs : transmission par courroie / tendeurs / dynamique non-linéaire / 
excitation paramétrique / caractérisation. 
 




Serpentine belt transmission used in front end accessory drive of automotive 
engine are equipped with tensioner in order to reduce belt vibrations and to insure 
a minimum tension. Two kind of tensioners are used, they differ in the way 
damping is generated: the first, called “mechanic” uses dry friction, while the 
second is composed of a damper. Both are equipped with spring (torsion or 
compression). Their experimental characterizations by force-deflection loops 
point out two different non linear behaviours. An experimental study of a 
transmission, using either the two types of tensioners or a fixed one, enables the 
quantification of the tensioners roles regarding the transmission dynamics. The 
belt drive tested is composed of four pulleys including the tensioner. Pulley 
speeds, belt vibrations, shaft torques and loads are measured using the angular 
sampling principle. Results obtained show that the use of tensioner: reduces and 
bounds amplitude of belt transverse vibrations – shifts instability regions towards 
the high frequencies – limits belt slip on pulleys. 
 
Keywords : belt transmission / tensioner / non linear dynamics/ / parametric 
excitation / characterization. 
1 Introduction 
Notre précédente participation au colloque VCB en 2004 concernait la mesure des 
phénomènes non-lineaires dans la façade accessoires d’un moteur thermique. Le 
présent article s’inscrit dans sa continuité et présente une approche expérimentale 
de l’analyse du rôle des tendeurs de courroies sur les phénomènes présents dans 
une transmission par courroie poly-V. 
Les systèmes de transmission par courroies sont couramment utilisés dans 
l’industrie comme sur les convoyeurs, les transmissions de puissance ou 
l’entraînement des accessoires des faces avant de moteurs automobiles. La 
constitution des courroies à base de cordes et de polymères, leur caractère élancé 
(longs brins) et leur contexte d’utilisation (acyclismes moteur, couple variable)  
favorisent l’apparition des phénomènes suivants : 
- Vibrations longitudinales des brins (inerties des arbres en rotations), 
- Glissement de la courroie sur les poulies (contact élastomère/métal). 
- Vibrations transverses générées par les variations de tension  (système à 
excitation paramétrique), 
Dans ces transmissions par courroie, 2 types majeurs de tendeurs de courroies 
sont utilisés afin de réduire les vibrations et de garantir une tension minimum 
suffisante. Ils diffèrent par la façon dont est généré l’amortissement : le premier, 
dit ‘mécanique’ dont le principe est basé sur du frottement sec ; le second, dit 
‘hydraulique’ utilisant un amortisseur. Les deux types sont équipés de ressorts de 
rappel (cf. Figure 2). Dans la bibliographie, ceux ci sont souvent modélisés par un 
composant linéaire de type Kelvin-Voigt. Or, ils présentent pourtant un caractère 
fortement non-linéaire dans leurs caractéristiques force-déplacement. Celles ci ont 
été identifiées expérimentalement. 
2 Identification du comportement non-linéaire des tendeurs 
2.1 Description générale des tendeurs 
Tendeurs mécaniques et hydrauliques sont employés dans les FEAD. Les tendeurs 
mécaniques sont constitués d’un ressort de torsion et d’éléments de friction sèche 
et les tendeurs hydrauliques d’un ressort de compression et d’un circuit 





Figure 1: Tendeur mécanique (a) et hydraulique (b) 
Le rôle des tendeurs est d’optimiser le fonctionnement du système en filtrant les 
vibrations et en maintenant une tension minimum dans un brin de la courroie [1-
5]. Il sont placés dans le brin mou de la transmission. Or le changement de 
fonction des poulies dans le cadre des alterno-démarreurs inverse l’état des brins 
tendus et mous au cours du fonctionnement. La complexité de leur principe 
(frottement sec, écoulement visqueux) et leur conception rendent difficile 
l’appréhension de leur fonctionnement. Les courbes mesurées effort déflexion de 
ces tendeurs permettent l’identification de leur comportement non-linéaire. Celui-
ci se révèle fortement dissipatif. 
2.2 Banc d’identification 
Le tendeur est encastré d’un coté (équivalent au bloc moteur dans son utilisation 
normale) et lié à la bielle de l’autre coté, voir Figure 2. Le banc permet de 
soumettre le tendeur à différentes pré-charges, amplitudes et fréquences en 
ajustant respectivement la longueur de la bielle, l’excentricité et la vitesse de 
rotation du moteur électrique. 
   
(a) (b) (c) 
Figure 2 : Tendeurs mécanique (a) et hydraulique (c) montés sur le banc 
expérimental d’identification schématisé (c). 
Les essais sont réalisés lorsque la température, mesurée par un thermocouple, a 
atteint son régime établi. La vitesse de rotation du moteur électrique est mesurée 
par un codeur optique. La force de restitution et la déflexion sont mesurées 
respectivement par un capteur de force à jauges de déformation et un capteur de 
déplacement laser. Les signaux sont enregistrés de façon synchrone à la fréquence 
Fe = 5000 Hz. 
2.3 Comportement Général 
  
(a) (b) 
Figure 3 : Boucles effort-déflexion pour les tendeurs mécanique (a) et 
hydraulique (b). 
 
La figure 3 représente la forme générale des boucles effort-déflexion de chaque 
type de tendeur. Schématiquement, le mouvement du tendeur mécanique est 
proche d’un mouvement de type collé-glissant, voir Figure 3(a). Les parties 1 et 3 
correspondent à un contact bloqué alors que les parties 2 et 4 correspondent à un 
contact glissant. La conception et l’assemblage du tendeur induisent un 
chargement composé de flexion et de torsion: la pression de contact augmente 
dans les parties 1 et 2 et diminue dans les parties 3 et 4. La pente de la partie 1 est 
principalement due à de la flexion du pivot. La transition entre les états bloqués et 
glissants est décalée lorsque la force normale de contact augmente. La pente de la 
partie 2 est représentative du ressort de torsion et relative à la pression tangentielle 
de contact. 
Le comportement du tendeur hydraulique est très différent dans les phases de 
chargement ou de déchargement, voir Figure 3(b). La partie 1 correspond à la 
compression du tendeur. Le clapet anti-retour est obstrué par la bille et le fluide ne 
peut s’écouler qu’au travers du jeu entre le piston et la chemise. La raideur est 
importante. Durant la partie 2, la détente conduit à un équilibrage des pressions 
entre les deux zones. Dans ces deux phases, le comportement est similaire à celui 
d’un amortissement visqueux. Le fluide s’écoule ensuite librement dans la partie 3 
où le ressort génère une force de rappel, et la pente de cette droite est assimilée à 
la raideur du ressort de compression. 
3 Entraînement par courroie 
3.1 Descriptif du banc d’essai 
Un banc d’essai a été développé dans le but de reproduire les phénomènes 
rencontrés sur ce type de transmission et d’y introduire les différents types de 
tendeurs afin d’analyser leur rôle dans la dynamique du système, voir Figure 4. Il 
comprend une poulie motrice entraînée par un moteur électrique de 60 kW, une 
poulie réceptrice associée à une pompe hydraulique qui applique un couple 
variable sur la transmission (0 à 200 N.m), un galet de renvoi et une poulie 
centrale qui peut être remplacée par les deux types de tendeurs, voir Figure 5. 
L’ensemble de ces poulies étant reliées entre elles par une courroie de type poly-
V. Le système de mesure associé à ce banc utilise des codeurs optiques 
angulaires, des capteurs de déplacement laser et d’effort piezo-électriques. 
L’acquisition s’appuie sur le principe de l’échantillonnage angulaire, plus souvent 
utilisé sur les systèmes synchrones à géométrie discrète comme les engrenages, 
mais dont l’intérêt pour des transmissions  par frottement avec présence de 
glissement est ici démontré. 
Des essais sont réalisés pour chaque type de tendeurs, pour des conditions 
identiques afin de disposer de disposer d’un nombre de données expérimentales 




Figure 4: Banc d'essai de transmission générique par courroie poly-v 
  
(a) (b) 
Figure 5: Montage des tendeurs mécanique (a) et hydraulique (b) 
3.2 Méthode de mesure 
L’étude expérimentale des systèmes en rotation nécessite la reconstitution de 
l’évolution des vitesses instantanées de rotation ainsi que la localisation précise 
des composantes fréquentielles des signaux. Les techniques de mesure classiques 
utilisent des cibles marquées et des convertisseurs fréquence-tension, ou des 
accéléromètres en position ortho-radiale [6]. La première méthode, souvent 
utilisée dans l’industrie, fournit des résultats très bruités dont l’exploitation 
fréquentielle est difficile. La seconde méthode ne fonctionne que pour des vitesses 
de rotations supérieures à 2000 tr/mn, et présente des difficultés de mise en oeuvre 
et de transfert de signaux. La technique retenue est basée sur l’échantillonnage 
angulaire. Elle est utilisée ici pour la première fois sur un système à géométrie 
non-discrète avec présence de glissement; les applications précédentes étant des 
transmissions par engrenages ou courroies dentées [7]. Pour compléter ce moyen, 
des films réalisés avec une caméra rapide permettent de visualiser d’autres 
phénomènes. 
Le principe de mesure est basé sur le comptage des impulsions d’une horloge 
haute fréquence de manière à localiser les fronts montants de signaux TTL 
délivrés par des codeurs optiques, voir Figure 6. Le principe de cette mesure est 
de dissocier les notions de résolution et de précision. La résolution dépend du 
nombre de raies de chaque codeur (par exemple 2500 raies/tour), alors que la 
précision théorique dépend de la fréquence de l’horloge (80 MHz) et de la vitesse 
de rotation de l’arbre. L’erreur correspond à l’angle ∆θi(sec. d′arc) que peut faire 
l’arbre i, tournant à la vitesse moyenne  Ωi(tr/mn), pendant le temps entre deux 





=∆ *60*360θ      (1) 
Ainsi, pour une fréquence horloge fh de 80 MHz, et des vitesses de rotation 
inférieures à 2000 tr/mn, la précision de localisation d’un front montant est 
inférieure à la seconde d’arc. A la précision théorique s’ajoute la qualité du 
gravage du disque du codeur, ainsi que les éventuels bruits des signaux électriques 
et de leur conditionnement. 
 
Figure 6 : Principe de mesure par codeur optique 
La donnée mesurée en sortie pour chaque codeur est un vecteur temps, dont 
l’intervalle entre deux valeurs correspond à une distance angulaire constante 
quelle que soit la vitesse de rotation. Cette technique permet de connaître 
l’évolution temporelle de la position angulaire de chaque arbre. La notion 
d’échantillonnage temporel classique est remplacée par celle d’échantillonnage 
angulaire. Pour connaître la différence de position entre deux arbres, il est 
nécessaire de ré-échantillonner une voie par rapport à l’autre, voir Figure 7. Pour 
les systèmes de transmissions à géométrie non-discrète comme les courroies de 
transmission, du glissement fonctionnel existe entre les poulies et la courroie. 
  
(a) (b) 
Figure 7 : Méthode de ré-échantillonage : angulaire (a), temporel (b) 
L’erreur de transmission ε est définie par la différence de position angulaire entre 
deux poulies i et j dont le rapport de transmission est η. Sa connaissance permet 
d’étudier le comportement dynamique relatif des poulies ou de la courroie. Pour le 
système étudié ici, il apparaît que cette erreur de transmission ε peut s’exprimer 
par la somme d’une fonction périodique εdyn et une fonction linéaire du temps 
εgliss: 
ε=θi − η.θj= εdyn + εgliss   (2) 
En effet, si on soustrait à l’erreur de transmission son approximation linéaire, on 
obtient l’erreur de transmission dynamique dont la principale harmonique 
correspond au tour courroie et traduit une irrégularité des caractéristiques de 
raideur et d’amortissement sur la longueur de la courroie. Ainsi le glissement 
fonctionnel peut être quantifié pour chaque essai par la pente (en rd/s) de la droite 
approximant l’erreur de transmission relative au glissement fonctionnel. 
  
(a) (b) 
Figure 8 : Erreur de transmission totale ε (a) et résiduelle εdyn (b) entre les poulies 
2 et 3. 
 
La fonction εgliss est relative au glissement fonctionnel poulie-courroie, alors que 
la fonction εdyn est relative au comportement dynamique. La transmission du 
couple de la poulie 2 implique une augmentation de la tension de courroie sur 
l’arc de contact et par conséquent un allongement de la courroie. Il en résulte que 
la rotation de la poulie 3 n’est pas intégralement transmise à la poulie 2, au 
rapport de transmission prés, c’est le glissement fonctionnel ou relatif. 
Par ailleurs, les données des voies analogiques additionnelles utilisées dans 
l’application suivante (capteur de force, laser...) sont également échantillonnées 
sur les fronts montants du codeur de référence. Ce principe de mesure est installé 
au sein d’un châssis National Instrument PXI, et fait l’objet d’une programmation 
réalisée sous Labview. 
Il convient de souligner que l’originalité de cette méthode se base sur des signaux 
temporels en fonction de positions angulaires, à l’inverse des systèmes de mesures 
traditionnels utilisant des signaux angulaires en fonction du temps. Ainsi l’analyse 
harmonique (FFT), s’effectue dans le domaine angulaire et la résolution angulaire 
fréquentielle reste constante quelle que soit la vitesse de rotation des arbres. 
  
(a) (b) 
Figure 9 : Diagramme de Campbell : domaine angulaire (a), temporel(b) 
La représentation d’un diagramme composantes harmonique-vitesse de rotation, 
appelé diagramme de Campbell par analogie à la dynamique des rotors, est donc 
modifiée par rapport à la représentation usuelle. Les composantes dépendantes de 
la vitesse de rotation deviennent parallèles à l’axe des ordonnées et les 
composantes structurelles telles que les vibrations transverses de la courroie 
appartiennent à des hyperboles, voir Figure 9. 
4 Etude des phénomènes 
4.1 Glissement poulie/courroie 
Influence du tendeur 
Le glissement poulie – courroie est caractérisé ici par la vitesse de glissement qui 
représente la pente de l’approximation linéaire de l’erreur de transmission. Cette 
pente a été déterminée pour une même tension de pose et à vitesse moyenne de 
rotation constante et pour différents couples dans les cas où la poulie 4 est : fixe, 
un tendeur mécanique, un tendeur hydraulique, voire Figure 10. On observe que la 
vitesse de glissement croît avec le couple pour les trois configurations étudiées. 
Les tendeurs permettent de réduire significativement le glissement (50 %) par 
rapport à l’utilisation d’une poulie fixe. Au regard du glissement, le tendeur 
hydraulique apparaît légèrement plus efficace que le tendeur mécanique. 
 
Figure 10 : Influence du tendeur sur le glissement : poulie fixe (-.-), tendeur 
mécanique (--), tendeur hydraulique (-). 
 
Influence de la tension de pose 
La tension d’installation T0, ou tension de pose, de la courroie permet d’assurer la 
transmission de la puissance, elle agit directement sur les conditions de contact 
poulie – courroie. Il est intéressant de voir que son influence sur le glissement est 
gommée lors du remplacement du galet enrouleur 4 par un tendeur mécanique. 
  
(a) (b) 
Figure 11 : Influence de la tension de pose sur le glissement : Poulie fixe (a), 
T0=111 N (-.-), T0=273 N (-), tendeur mécanique(b) T0=380 N (-.-), T0=510 N (-
Ainsi, avec l’utilisation d’un tendeur la tension de pose peut être réduite au 
minimum garantissant la transmission de la puissance ce qui préserve la courroie 
et sa durée de vie. 
4.2 Vibrations transverses d’origine paramétriques 
La poulie 4 du banc décrit précédemment est équipée d’un galet de renvoi. Étant 
donné le sens de rotation du système et la position relative des poulies motrices et 
réceptrices, les instabilités apparaissent pour des fréquences plus basses dans le 
brin inférieur sous la forme de vibrations transverses, voir Figure 12. 
Pour une tension de pose  et un couple moyen donnés, un balayage en vitesse de 
500 à 1500 tr/mn est effectué par pas de 15 tr/mn. Les résultats expérimentaux 
sont présentés sur la Figure 13 comme une vue de dessus d’un waterfall dans le 
domaine des fréquences angulaires pour la vibration transverse (a) et la tension de 
la courroie (b), où tous les paramètres sont adimensionées par rapport à la 
pulsation propre longitudinale du brin de courroie. 
L’étude de la décomposition fréquentielle de la tension de la courroie met en 
évidence des droites parallèles à l’axe des ordonnées qui prouve une excitation 
dépendant de la vitesse de rotation. Les instabilités transverses d’origines 
paramétriques sont représentées par des maximums d’amplitudes appartenant à 
une hyperbole. Le système est instable pour de nombreuses fréquences. La source 
d’excitation principale du système est liée à la conception de la pompe 
hydraulique qui génère une irrégularité de couple d’ordre 2. Cette fluctuation de 
couple entraîne des variations de tension, source d’excitation paramétrique. Les 
instabilités principale et secondaire, zones encerclées sur la Figure 13, sont le 
résultat de cette excitation. La zone d’instabilité principale apparaît pour Ωi∈[7.9  
8.8]. Cette zone est classiquement plus large que la secondaire (qui existe pour 
Ωi∈[4.1  4.5]). 
Dans le cas d’utilisation d’un tendeur à la place de la poulie fixe, les zones 
d’instabilités sont décalées vers des fréquences plus élevées. Il n’a pas été 
possible expérimentalement d’atteindre ces zones. 
 
Figure 12 : Exemple d’instabilité dans le brin mou. 
  
(a) (b) 
Figure 13 : Waterfall expérimental vue de dessus pour : la vibration transverse du 
brin mou (a), la tension de courroie (b). 
 
5 Conclusion 
Cette étude a permis de montrer l’influence des tendeurs sur les phénomènes de 
base. Leur présence dans la transmission diminue nettement le glissement de la 
courroie sur les poulies et décale les zones d’instabilités des vibrations transverses 
vers des fréquences plus hautes. Il apparaît que l’influence de la tension de pose 
sur le glissement, en présence d’un tendeur dans une transmission, est faible. 
Parallèlement, les moyens de mesures mis en œuvre se sont révélés efficaces pour 
évaluer le glissement dans une transmission par courroie poly-v. Celui ci a été 
caractérisé par la vitesse de glissement déterminée depuis l’erreur de transmission 
mesurée. L’analyse de l’erreur de transmission a montré que celle ci était 
composée d’une partie relative à la physique d’une transmission par courroie 
(glissement fonctionnel) et d’une autre partie propre à la dynamique de la 
transmission (inerties, raideur et amortissement de courroie). 
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